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The hydro power stations must be equipped with hydro turbines of high performance and high 
reliability. Performance of hydro turbines is evaluated by its efficiency, cavitation and pressure fluctuation. 
The runner has great influence on these factors. Therefore, the improvement of runner performance is 
very important. Francis type turbines are the most used type among the turbines because of its flexibility. 
Therefore, study on runner designs for improving performances of the Francis turbine together with the 
pump turbine is conducted in this research. This thesis consists of five chapters, as follows. 
In Chapter 1, the background and purpose of this research, and the outline of the study are stated. 
In Chapter 2, a study on the applicability of the splitter runner to a super high head pumped storage 
power plant is conducted. The splitter runner has long blades and short blades. First, in order to evaluate 
the possibility of expanding its operating range, a development of a new splitter runner is conducted. As a 
result, it is found that it is desirable to make the short blades as long as possible until they start to interfere 
with the outlet port formed by adjacent long blades. Also, the operating range of splitter runner, defined 
by the ratio of pump maximum head and the turbine minimum head, is found to reach 1.298, while that of 
the conventional runner is 1.154.  
Next, an effort to improve the inlet cavitation performance in the turbine mode by optimizing the 
short blade shape is carried out. As a result, it is found that by shifting the short blades to their pressure 
sides, the blade loads of short blades increase and local pressure drops at blade inlets decrease.  
Finally, in order to apply the splitter runner to a prototype pump turbine, a technique to design the 
splitter runner taking into account the manufacturing and maintenance features is examined. As a result, it 
is found that it is feasible to widen the blade outlet width by optimal designing of the blade inlet angle 
and the circumferential position of splitter blade’s trailing edge, while avoiding the deterioration of the 
hydraulic performance. The results of the model performance tests confirms that the splitter runner 
optimized by CFD operates with higher efficiency and smaller pressure fluctuation all over the operating 
range, compared to the conventional runner with seven normal blades. From the result of the performance 
test of a large scale prototype pump turbine, it is also confirmed that the splitter runner shows high 
efficiency and low pressure fluctuation as well as in the model tests. 
In Chapter 3, an optimization technique of Francis turbine runner is studied to obtain a high 
performance Francis turbine runner. First, an optimization system which couples CFD and the design tool 
of Francis turbine runner shape, namely the Multi-Objective Genetic Algorithm (MOGA), is presented. 
The system can automatically optimize the runner shape based on the objective function. The system is 
applied to the Francis turbine runner, whose specific speed is 0.08. The hydraulic losses at three operating 
points are selected as the objective function. The runner shape is defined by the design parameters, where 
the runner meridian passage and the blade shape can be defined freely by changing the parameters. As a 
result of the optimization, many optimized runners, which have various performances, are obtained and 
the model performance test shows that the optimized runner has a great improvement in the turbine 
efficiency. It is clearly shown that this optimizing system is useful in obtaining a superior runner. 
Next, a new method to design a runner which combines the latest CFD and the multi objective 
optimization method with an existing design system is developed. The optimization is carried out in 2 
stages. First, the optimization using genetic algorism (MOGA) is conducted for two specific speeds of 
Francis turbine runners (NQE=0.14 and NQE=0.25). Next, optimization using the design of experiment 
(DOE) is conducted for specific speed NQE=0.21 Francis turbine runner. In this optimization using DOE, 
base runner parameter is chosen from the optimized design parameters obtained by MOGA. As a result of 
optimization conducted by DOE, a high performance runner is obtained. And also, the time for the 
optimization can be shortened using this optimizing method. 
Finally, a new runner design optimization system using particle swarm optimizing (PSO) method 
has been developed. As a first step, a runner shape optimization in the design point is conducted using 
PSO method and compared to the results using the genetic algorithm (GA). As a result, it is shown that 
the new PSO method is capable of creating many optimized runner shapes quicker than GA. As a next 
step, multi-objective optimization of runner shape using PSO method is carried out against a wide range 
of operations. As a result of the runner optimization, it is shown that the new PSO method is capable of 
designing a higher turbine efficiency runner while maintaining the cavitation performance. Therefore, it 
can be concluded that the particle swarm optimizing (PSO) method is an effective algorithm for designing 
an optimized hydro turbines. 
In Chapter 4, model test is conducted to investigate the vibration due to flow instability which 
becomes large at the high partial load conditions in the Francis turbine. It is found that when the 
instability vibration occurs, a large pressure fluctuation those frequency is about 40Hz can be observed in 
the casing and between the runner and the guide vane. It is also found that at this condition, the 
cross-section of the whirl is oval and the whirl rotates around the whirl core circumferentially at about 20 
Hz. Because the whirl of an oval cross section knocks the wall surface twice every circulation, the 
frequency hitting the wall becomes around 40 Hz. This frequency is close to the measured dominant 
frequency of the instability vibration. It is concluded that the instability vibration is caused by the rotation 
of this whirl with an oval cross section.  
In Chapter 5, the conclusions are stated. 
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第 1 章 序 論 
 
1. 1 研究の背景 
水車の歴史は古く，すでに紀元前2世紀ころには小麦の製粉などに使用されていたといわれている。
















図 1-2 に 2012 年までの世界の一次エネルギの消費の推移を示す (4)。原子力発電が近年横ばいにな
っているものの他のエネルギ消費量は年々増加の傾向となっている。図 1-3 に 2040 年までの世界のエ
ネルギ需要と発電設備の増減予測を示す (5)。発電設備容量は 2040 年には 2013 年の 1.8 倍にも増大す




まれており，水力発電は 2040 年まで安定して増加すると予測されている。図 1-5 に 2012 年における
水力発電の地域別割合を示すが，中国が 24%と最も多く，ブラジル 11%，カナダ 10%と続いている (6)。
現在も中国が世界最大の市場規模を有しているが，今後も水力発電量が増加すると予測されている。

























































振動が発生する事例が報告されており，その原因追及も水車信頼性向上のために重要である (24) (25)。 
図 1-9 にポンプ水車の最高揚程の変遷を示す。水車の落差が高いほど，少ない流量で大きな出力を
得ることができ，広い貯水池の建設が出来ない地点でも大きな出力を持つ発電所の建設が可能となる。































本論文は，全 5 章で構成される。 
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L  ：水車入口からの羽根面に沿った距離 
L0  ：長翼の羽根面に沿った長さ 
Cp  ：羽根面圧力係数 
n’  ：模型ランナ回転速度 
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ag’  ：模型ガイドベーン開度 
ΔH’  ：水圧脈動振幅 
H’  ：模型試験落差 
n’1  ：模型水車単位落差あたりの回転速度 
Q’1  ：模型水車単位落差あたりの流量 
ηt'  ：模型水車効率 
ηt’opt  ：模型水車最高効率 
Ht  ：有効落差 
Ht max  ：最高落差 
Ht nor  ：基準落差 
Ht min  ：最低落差 
ηt  ：実物水車効率 
ηt opt  ：実物水車最高効率 
Pt  ：水車出力 
Pt max  ：対象落差における水車最大出力 
Qt  ：水車流量 
Qt max  ：水車最大流量 
H’n  ：模型ポンプ揚程 
Q’n  ：模型ポンプ揚水量 
ηp'  ：模型ポンプ効率 
ηp’opt  ：模型ポンプ最高効率 
Hp  ：全揚程 
Hp max  ：最高揚程 
Hp min  ：最低揚程 
ηp  ：ポンプ効率 
ηp opt  ：ポンプ最高効率 
Qp  ：ポンプ揚水量 
Qp max  ：最大揚水量 
Hsi  ：吸出し高さ 








体の定常 3 次元解析を行った。 本解析では，流れ場の基礎方程式を有限体積法により離散化し，数値
解析により流れ場の特性（圧力・速度等）を算定した。 
 基礎方程式は Reynolds-Averaged Navier-Stokes Equation （RANS）を用い，乱流モデルは RNG k-ε型
渦粘性モデル(8)(9)を適用した。 
 



































  1  
乱流エネルギー 






























































































































1/2)2( ijij ssS   
である，各定数は以下に示す値を用いた。 
 
C  k    h  1C  2C  3C  4C    
0.085 0.719 0.719 0.9 1.42 1.68 1.42 -0.387 0.4 
 








このため，SIMPLE 法 (Semi Implicit Method for Pressure Linked Equation）(10)を用いて，質量保存法則
と連立させ，繰り返し計算により圧力を補正する方法を適用した。 
 スプリッタランナの検討においては，解析領域はランナのみとし，羽根 1 ピッチ分の領域のみをモ























開発にあたっては，実機への適用を視野に入れ，落差 700m 級，最大出力 460MW のポンプ水車を想定
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する。表 2-1 に想定プラント要項を示す。 
ポンプ水車の開発にあたっては，模型スケールで開発を行う。模型ランナの主要寸法を表 2-2 に，記











① 6 枚羽根ランナ ……羽根枚数 6 枚のランナ。 
② 12 枚羽根ランナ……羽根枚数 12 枚のランナ。見方によっては，中間羽根と通常羽根の形状が同
一のスプリッタランナと考えることもできる。 
③ スプリッタランナ A……12 枚羽根ランナの羽根を 1 枚おきに短くしたもの。短翼の羽根巻角度は
長翼の 88%とし，短翼は，隣り合う長翼で形成される出口ポート（以下，単に「出口ポート」と
する）に干渉する。 
④ スプリッタランナ B……12 枚羽根ランナの羽根を 1 枚おきに短くしたもの。短翼の羽根巻角度は
長翼の 75%とし，短翼は出口ポートには干渉しない。 















                  Ｈb： 翼面圧力  （m） 
                  Ｈs： 吸い込み基準圧力 （m） 
                  Ｈ： ランナ入口出口間の全圧差（m）…ポンプ方向流れ 









σi = -Cp min 
このため，圧力係数を評価することでキャビテーション性能の評価も可能となる。なお，実物水車の
運転キャビテーション係数は以下の式で表される。 
    σP＝（Ha－ Hva－ Hs－ L）／ H 
ここで  
Ha ： 放水路または下部調整池水位における標準大気圧  
    Hva ： 飽和蒸気圧 
    Hs  ： 吸出し高さ（水車中心－放水路または下部調整池水位） 































を横軸は無次元羽根長さ (arc length) を示しており，短翼長さは長翼長さの比で示されている。また，
羽根長さは水車方向羽根入口を基準 0.0 としており，水車方向羽根出口が 1.0 となる。このため，ポン
プ運転において，羽根長さ 0.0 はポンプ羽根出口を，羽根長さ 1.0 はポンプ羽根入口を示す。 
 
2.5.1.1 6 枚羽根ランナと 12 枚羽根ランナ 
図 2-5 の 12 枚羽根ランナは図 2-4 の 6 枚羽根ランナに比べ，羽根枚数が増えていることから全ての
運転点において羽根負荷が小さくなっている。また，12 枚羽根ランナでは，基本的な翼形は 6 枚羽根
としての水車出口形状をもつため，出口ポートが小さくなり小流量側へずれた特性を示す。特にポン
プ方向流れでは，大流量側（低揚程）において軸流速成分が大きくなるため，流れ角度がポンプ羽根
入口角度に対して過度に大きくなって流入してくる。このため，図 2-4 (4)，図 2-5 (4)に示されるよう
に，ポンプ羽根入口領域で圧力面と負圧面の圧力分布が逆転している領域が広くなっており，6 枚羽根














短翼が出口ポートに干渉しないスプリッタランナ B とスプリッタランナ C では全ての流量範囲で，
通常羽根の先端部の圧力係数分布は 6 枚羽根ランナのものとほぼ同じ分布を示しており，6 枚羽根ラン
ナと迎え角がほぼ等しくなっていることがわかる。これに対して，短翼が出口ポートに干渉するスプ

















図 2-9 に水車 100%出力点における，ランナ中心断面における圧力カラーマップ図を示す。一例とし




























































いて，JIS 換算にて行う。 運転範囲の算出は，以下の手順により評価する。 
 
① 模型ポンプ特性から，逆流余裕が 4.1%となるように模型最高揚程 H’p maxを決定する。 
② 模型最高揚程と実物最高揚程から寸法比Ｓを算出する。 
③ ポンプ特性の実物換算を行い，吸出し高さ Hsi～全揚程 Hpの関係を求める。 
④ 運用上の吸出し高さの限界をプラントの限界値から 4m の余裕を見込み，運転可能な最低揚程
Hp minを求める。 
⑤ ポンプ運転最低揚程の従来要項からの拡大分と同じだけ水車運転範囲も拡大する（詳細について 
は，下記（注）参照）ものとして，最低落差 Ht minを求める。 
⑥ 水車下限出力を算出する。 




Hst1 = Hp min1 - hlp1 
Hst2 = Hp min2 - hlp2 
               （但し，hlp1および hlp2はポンプ運転時の管路損失を示す） 
拡大された場合の静落差の差分は， 
Hst1 - Hst2 = ( Hp min1 - Hp min2 )+( hlp2 - hlp1 ) ･････････ (1) 
のようになる。ここで，Ht min1を現状の最低落差，Ht min2を拡大された最低落差とすると， 
Ht min1= Hst1 - hlt1 
Ht min2= Hst2 - hlt2 
               （但し，hlt1および hlt2は水車運転時の管路損失を示す） 
となり，落差の差分は， 
Ht min1 - Ht min2 = ( Hst1 - Hst2 ) + ( hlt2 - hlt1 ) 
となる。上式に，式(1)を代入すると， 
Ht min1 - Ht min2 = (Hp min1 - Hp min2 ) + ( hlp2 - hlp1 ) + ( hlt2 - hlt1 ) 





Ht min2 = Ht min1 - (Hp min1 - Hp min2 ) ･･････････ (2) 
 
上記方法にて求めた運転範囲を記載した模型水車およびポンプ特性を図 2-15，図 2-16 に示す。     






表 2-3 に，実物運転範囲の一覧を示す。スプリッタランナでは，変落差比を 1.298 まで拡大すること









来設計ランナの運転可能な変落差比は 1.154 である。 
 




















プリッタランナを適用した落差 800m・最大出力 460MW 級のポンプ水車の開発を進める。想定ポンプ
水車の要項を表 2-4 に示す。2.4 節のスプリッタランナでは水力効率および製作性を多少犠牲にしても
運転範囲拡大という命題に対してより優れた特性を有すると考えられる羽根枚数「6＋6」を採用した
が，本節では，製作性と水力効率の確保が相対的により重要になるという考えに基づき，羽根枚数「5
＋5」のスプリッタランナを採用することにした。ランナ主要寸法については，羽根枚数 Zr = 7・流量
比速度 nSQ = 27 の参考模型を基にして基本設計を行った。羽根枚数に対する実物ランナの主要寸法の一
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を調査するため，図 2-21, 表 2-6 に示すように短翼を長翼と等ピッチにしたもの（ランナ B），等ピッ
チ位置から長翼の負圧面側および圧力面側へそれぞれ 6°寄せて不等ピッチにしたもの（ランナ A およ










































・ 基準落差 70%出力相当近傍 





























 図 2-32 に基準落差相当における水車効率曲線を示す。従来ランナの結果も併せて示すが，部分負荷
から過負荷にかけて，従来ランナに比べ効率が向上している。 





















2.5 節では羽根枚数 6＋6 というスプリッタランナ，2.6 節では 5＋5 枚としたスプリッタランナを対
象としたが，本節におけるスプリッタランナの羽根枚数は製作性，保守性，効率特性から判断し，長
翼 5 枚，短翼 5 枚の計 10 枚とした。水車羽根入口角度が羽根枚数 7 枚の従来ランナと同一の場合，ポ
ンプの揚程特性は，ほぼ羽根枚数の増加によるワイズナーのすべり係数の減少に相当する変化を示す。
それによって，スプリッタランナは従来ランナに対して約 2%の羽根外径の縮小が可能で，本設計では，




図 2-34 にスプリッタランナの構成を示す。長翼および短翼の水車入口側羽根角度を βL2，βS2，長翼の
水車出口側の羽根角度 β1とし，中央流線における長翼および短翼の巻角 θL，θSとし，短翼の仮想出口
端と長翼の出口端の角度を θ1，θ2と定義した。本研究では長翼と短翼の平均の水車羽根入口角度 β2 ＝









































 drrVR 2z0   
V  ：周方向速度 
zV  ：軸方向速度 
 
図 2-43 に旋回度の比較図を示す。Δβ2 ＝ 2.4°では水車部分負荷でのランナバンド方向に向う 2 次
流れが増大し，出口の旋回度が大きくなる傾向が示されている。旋回度が大きくなると，水車運転時
の吸出し管で損失が増大するとともに，旋回流の増大により水圧脈動の増大が懸念される。このこと





流れ解析による検討結果より，Δβ2 ＝ 2.0°のスプリッタランナ（Model A）について模型を製作し，





回転速度 n’1と流量 Q’1の関係および効率 ηt’の等高線を示す。ここで，各値は従来ランナの最高効率点











 模型試験により性能検証されたスプリッタランナについて，実物での性能検証を実施した。図 2-49 
に実物ランナの写真を示す。実物ランナは模型ランナの 8.68 倍の大きさで製作されたものであり，ラ
ンナ外径は約 4.27m である。 
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Table 2-1 Specification of prototype pump turbine 
 




Maximum head Hp max 727m 
460MW 500min-1 
Minimum head  Hp min 663m 
Turbine 
Maximum head  Ht max 675m 
Normal head   Ht nor 653m 




Table 2-2 Principal dimensions of model runner 
 
Location Conventional runner Splitter runner 
Runner Inlet Diameter D1 500mm 485mm 
Runner Outlet Diameter De 250mm 250mm 
Runner inlet height B 43mm 43mm 
Runner inlet height L 132mm 132mm 
Blade number Zr 7 6 + 6 
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Table 2-3 Operating range and head ratio of splitter runner 
 
Secondary flow limit H’R 90.3m 
Scale ratio S 8.600 
Pump 
Secondary flow margin 4.1% 
Maximum head Hp max 727m 
Minimum head Hp min 603m 
Turbine 
Maximum head Ht max 675m 
Minimum head Ht min 560m 
Minimum power at minimum head Pt min 63%Power 






Table 2-4 Specification of prototype pump turbine 
 
Operating condition Head Maximum Power Rotational speed 
Pump 
Maximum head Hp max 814m 462MW 
500min-1 
Minimum head  Hp min 749m
Turbine 
Maximum head  Ht max 770m
461MW Normal head   Ht nor 719.5m





Table 2-5 Principal dimensions of model runner 
 
Location Conventional runner Splitter runner 
Runner Inlet Diameter D1 546.7mm 530mm 
Runner Outlet Diameter De 250mm 250mm 
Runner inlet height B 35.8mm 35.8mm 
Runner inlet height L 113.4mm 113.4mm 
Blade number Zr 7 5+5 
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Table 2-7 Specification of prototype pump turbine 
 
Operating condition Head Maximum Power Rotational speed 
Pump Maximum head Hp max 728m 464MW 
500min-1 
Minimum head  Hp min 677m 
Turbine 
Maximum head  Ht max 675m 
481MW Normal head   Ht nor 653m 






Table 2-8 Principal dimension of model runner 
 
Splitter runner Conventional runner 
 Number of blades      Zr 5 + 5 7 
 Inlet diameter （mm)   D1 491.9 mm 505.2 mm 
 Outlet diameter (mm)   De 250 mm 250 mm 
 Inlet width    (mm)  B 46 mm 43.4 mm 
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Ｌ  ：水車入口からの羽根面に沿った距離 
L0  ：長翼の羽根面に沿った長さ 
Cp  ：羽根面圧力係数 
a’  ：模型ガイドベーン開度 
ΔH’  ：水圧脈動振幅 
H’  ：模型試験落差 
DM  ：模型ランナ出口径 
nM  ：模型ランナ回転速度 
Q1M  ：模型水車流量 
g’  ：重力加速度 
NQE  ：比速度  ( NQE = nED×QED0.5 ) 
nED  ：速度係数  ( nED = nM×DM / (g’×H’)0.5 ) 
QED  ：流量係数    ( QED = Q1M / ( (g’×H’)0.5 × DM2 ) ) 
QEDopt  ：最高効率点における流量係数 
ηt'  ：模型水車効率 
ηt’opt  ：模型水車最高効率 
Vu  ：旋回方向速度 
Vm  ：軸流方向速度 
Cvm  ：軸流速度係数 
Cvu  ：旋回速度係数 
ReM  ：レイノルズ数 ( ReM = (π×nM×DM2) / νM ) 
















て定義される必要がある。3 次元形状をしたフランシス水車は子午面形状，2 次元羽根形状，3 次元羽
根形状等で定義される。子午面形状はクラウン形状やバンド形状，羽根入口出口曲線等で定義される。
また，2 次元羽根形状は羽根入口角度，出口角度，流れ方向のキャンバー形状等で定義され，最終的に
2 次元の羽根形状を積み上げることで 3 次元ランナ形状が定義される。このようにランナ形状定義のパ
ラメータは 100 以上となるが，本研究では最適化システムに適用できるようにするため約 30 の設計パ




析を行った。詳細は 2 章で述べた通りである。解析領域はランナのみとし，羽根 1 ピッチ分の領域の





































1) ランナ内部エネルギ損失 Pt loss 
Pt loss = ΔPt – Hth     
ΔPt ：ランナ入口出口の全圧差 
Hth ：ランナ入口出口の理論落差 
2) ランナ出口での渦損失 Sloss 
Sloss = gdrv out 2/
2   
outv  ：ランナ出口における周方向速度 
3) 損失 Loss 
Loss = Pt loss + Sloss    
 
また，先述したように，水車では変流量特性の優れたものを開発することが重要であるため，最適
化は 1 運転点のみではなく，最高効率点（100%流量点），120%流量点，60%流量点の 3 点で最適化を
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実施した。この時これらの目的関数は 3 運転点で重み付けをすることなく，個々に評価している。 
 
3.3.2 従来ランナの性能評価 




ラウンに向かう 2 次流れが羽根出口の圧力面クラウン側に存在することがわかる。図 3-4 (b)は羽根面
での流れを示したものである。上述したように，羽根入口圧力面側で大きな下向き流れが生じている
ことが分かる。この 2 次流れがランナ内で大きな損失を生んでいる。 
 
3.3.3 最適化結果 
 図 3-5 に各流量点での最適化の履歴を示す。横軸は設計番号を，縦軸は各運転点での目的関数であ
るランナ内部損失とランナ出口の渦損失を足し合わせた水力損失を従来型ランナの値に対する相対値















 パレートチャートを用いて 2 つのランナを抽出し，性能評価を実施した。Runner A は従来ランナよ
り 100%流量での損失は 10%程度小さいが，60%流量点，120%流量点では同程度の損失を有するもの
を抽出した。一方，Runner B は 3 つの流量点全てで水力損失が従来ランナに対して 30%程度小さいも
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のである。これらのランナの水力損失は図 3-6 中に示されている。図 3-8 にランナ形状図 (Runner A , 
Runner B) を示す。大きな特徴として羽根入口形状，出口形状が大きく異なる形状となっている。羽根
入口において，Runner A は直線的に傾いた形状となっているが，Runner B は湾曲した形状となってい
る。一方，羽根出口においては，Runner A は直線状の出口形状となっているが，Runner B は曲線を有
する形状となっている。図 3-9 に 100%流量点における羽根面上の流れの様子を示す。Runner A は羽根
圧力面でクラウン側からバンド側への大きな 2 次流れが存在するが，Runner B では抑制されている。




 図 3-10 に羽根出口側でキャビテーションが発生しやすくなる 120%流量点におけるランナ羽根面の











 本最適化システムにより最適化されたランナの性能を検証するため，Runner A と Runner B の模型を
製作し，効率試験，水圧脈動試験等の模型試験を実施した。図 3-12 に模型試験装置の模式図を，図 3-13
に模型ランナ（Runner A, Runner B）を示す。また，表 3-2 に模型試験装置の主要寸法を示す。模型試
験においては，両ランナの特性を調査するため，水車効率，ランナ出口速度分布，上部ドラフトにお









図 3-15 に測定結果の一例を示す。図 3-14，図 3-15 において，横軸はランナ回転中心から上部吸出し管
壁面までの距離 R/R0を示しており，R0はランナ回転中心から壁面までの距離を示している。また，縦
軸は旋回速度係数 Cvuおよび軸流速度係数 Cvmを示しており，各係数は以下の式で定義している。 
 
ܥݒ௠ ൌ ௠ܸ/ඥ2 ൈ ݃′ ൈ ܪ′ 
ܥݒ௨ ൌ ௨ܸ/ඥ2 ൈ ݃′ ൈ ܪ′ 
 
ここで，旋回速度係数は正がランナ回転方向と同方向を示し，軸流速度係数は負がランナ下流方向に
向かう流れを示している。両ランナとも 100%流量近傍においては，旋回速度係数がほぼ 0 の状態にな
っている。また，軸流速度係数はランナ回転中心から，壁面にかけてフラットな分布になっているも
のの，R / R0 ＝ 0.7 近傍において若干の速度欠損がみられ，ランナ内部で若干の偏り流れが発生してい
るものと推測される。しかし，Runner A と Runner B で軸流速度係数の最大値と最小値の差を比較する
と，Runner B の方が小さく速度分布がフラットであることがわかる。このことから 100%流量点におい
てランナ内部での偏り流は Runner B の方が小さく損失も小さいものと推測される。また，ランナ下流
の吸出し管の損失はランナ出口の速度分布に依存し，ランナ出口の速度分布がフラットな方が吸出し
管での損失が小さくなる。このことからも，吸出し管での損失も Runner A に比べ Runner B の方が小さ
いものと推測される。また，部分負荷の 80%流量近傍においては，両ランナの軸流速度分布とも外周
側に偏った流れとなり，ランナ中心付近においては軸流速度係数が負となっており，一部逆流が発生
している。旋回速度係数は Runner A に比べ Runner B が小さくなっており，渦損失が低減されている。
一方，過負荷の 110%流量近傍においては，旋回速度係数は負となり，ランナと反対方向の速度分布と
なり，軸流速度係数もランナ回転中心側で流速が増加している。100%流量点同様に，Runner A と Runner 
B で軸流速度係数の最大値と最小値の差を比較すると，Runner B の方が小さく速度分布がフラットで
あることから，Runner B は Runner A に比べてランナ内部および吸出し管で損失が低減されているもの
と推測される。 















Runner AはRunner Bよりも大流量側，小流量側で損失が大きくなっていることがわかる。これはRunner 

















示したものである。ここで水圧脈動の値は Runner A の最高効率点での値との相対値，流量は各ランナ
の最高効率点における流量との相対値で示している。この図から Runner B の水圧脈動は Runner A に対





 水車効率試験の結果を図 3-19 に示す。図 3-19 は最高効率点相当の速度係数における流量に対する水
車効率の比較を示したものである。ここで水車効率の値は Runner A の最高効率点での値との相対値，





 本最適化システムにより最適化されたランナの性能を模型試験により代表的な 2 つのランナについ








































によるランナ形状の最適化は二つの比速度（NQE = 0.14，NQE = 0.25）の水車に対して実施した。本節の
ランナ形状最適化に用いた設計パラメータは 3.3 節と同じ 30 の設計パラメータを用いた。 
 
3.4.2.1 流れ解析 
















1) ランナ全圧損失 Pt loss-r 
Pt loss-r = ΔPt-r – Hth 
ここで，   
ΔPt-r  : ランナ入口出口の全圧差 
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      Hth  : ランナ入口出口の理論落差 
 
2) 吸出し管全圧損失 Pt loss-d 
Pt loss-d = ΔPt-d 
ここで， 
ΔPt-d  ： 吸出し管入口出口の全圧差 
 
 ランナ形状最適化においては，ランナ全圧損失とランナ全圧損失に吸出し管全圧損失を足し合わせ
た 2 つを目的関数として選定した。 
 
3.4.2.3 遺伝的アルゴリズムによる最適化方法 
 今回の最適化においては，NQE = 0.25 の最適化においては 100%流量点において最適化を実施し，そ
の結果得られたランナを初期解として，80%流量，100%流量，115%流量の 3 点でさらに最適化を実施
した。また，NQE = 0.14 の最適化においては 100%流量点でのみ最適化を実施した。 
表 3-3 に最適化を実施した際の各パラメータを示す。 
 
3.4.2.4 遺伝的アルゴリズムによる最適化結果 
 遺伝的アルゴリズムを用いた二つの比速度（NQE = 0.14，NQE = 0.25）のフランシス水車ランナの最適
化結果について述べる。 
 
NQE = 0.25 フランシス水車 100%流量点における最適化結果 
 上述したように，比速度 NQE = 0.25 のフランシス水車においては，まず 100%流量の最適化を実施








NQE = 0.25 フランシス水車 3 運転点による最適化結果 
 100%流量点における最適化結果を初期解として，3 運転点での最適化を実施した。最適化は 100%流
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最適化ランナとして，図 3-26 に示すように，100%流量点での損失が小さなランナを選定した。図 3-27
に形状の比較図を示すが，羽根入口や出口形状が大きく異なっていることがわかる。 
 
NQE = 0.25 フランシス水車最適化ランナの性能評価 
 図 3-28 には 100%流量点における羽根面の圧力分布を示す。圧力分布の変化を比較すると，従来ラ
ンナは羽根圧力面の出口側のバンド近傍，羽根負圧面のバンド近傍で圧力変化に歪が生じているが，
最適化ランナは従来ランナに比べ羽根入口から出口にかけて羽根面圧力が滑らかに変化している。こ




 図 3-30 にランナ出口での速度分布を示す。横軸はランナ回転中心から壁面までの距離 R/R0を示して
おり，R0 はランナ回転中心から壁面までの距離を示している。また，縦軸は旋回速度係数 Cvu および




















NQE = 0.14 フランシス水車の場合 






























い，ランナと吸出し管は Frozen-Rotor インターフェースを用いた。  
 
3.4.3.2 実験計画法に基づく最適化の結果 

















 流れ解析により最適化されたランナの性能検証を行うため，模型試験を実施した。図 3-41 に模型試
験装置を示す。模型試験に用いたランナの出口径 DMは 350mm とし，模型試験時のレイノルズ数 ReＭ



















なお，本節においては遺伝的アルゴリズムで比速度 NQE = 0.14 と NQE = 0.25 の 2 つの比速度の水車に
対してランナ形状の最適化を実施したが，3.3 節で実施した比速度 NQE = 0.08 の最適化結果をデータベ















3.5.1 遺伝的アルゴリズムと粒子群最適化の 2 つの最適化手法の比較検討 




















こで，各領域のメッシュ数は，ステーベーン・ガイドベーンは約 64,000 点，ランナは約 113,000 点，











される。図 3-44 にイメージ図を示す。 
 
X(t + 1) = X(t) + V(t + 1)   
V(t + 1) = ω×V(t)  +  C1×R1×( pbest  -  X(t) )  +  C2×R2×( gbest  -  X(t) ) 
ここで， 
X ： 粒子の位置 
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V ： 粒子の速度 
  t ： 世代 
gbest ： 群全体の最良の位置 
pbest ： 局所的な最良の位置 
ω ： 慣性定数  
C1, C2 ： 粒子割合  











初期形状としては 170 のランナ形状を用い，6 世代最適化計算を実施した。図 3-46 に初期形状の
パレート解を示す。図の横軸は吸出し管内部の損失⊿Hdを，縦軸はランナ周りの損失⊿Hrを示す。






















有効落差 H と水力効率 ηH，水車効率 ηTは下式から計算できる。 
H = Hr + ( ⊿Hsc  + ⊿Hsg + ⊿Hr + ⊿Hd ) 
ηH = Hr / H 
ηT = ηH × ηV × ηM 





        Cp = ( Hb - Hd ) / H 
ここで， 
  Hb ：  羽根面圧力 





個体数は 42 とし，25 世代で最適化計算を実施した。 
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Fig. 3-1 Scheme of optimization process 
 
  














































Number of generation 40 
Number of individual population 50 
Probability of crossover 0.7 










































（b）100% discharge  
 
（c）60% discharge 





























































































Loss at 100% discharge 





















































































































































Fig. 3-10 Pressure c
 













































(b) Runner B 
 
















Arc length of blade L/L0




















































Table 3-2 Principal dimension of model test equipment 
 
 Runner A Runner B 
Runner outlet diameter 329.4mm 329.4mm 
Number of runner vane 17 17 
Number of guide vane 20 20 

















































































































































    






















































































        



































































         



















































































Fig. 3-20 Flowchart of runner shape optimization  
 
  
Runner Shape Optimization Using MOGA for 2 
Specific Speed Francis Turbine Runners 
（NQE=0.14，0.25） 
Selection of Design Parameter 
Runner Shape Optimization Using DOE for 











































Table 3-3 Specification of GA optimization 
 
(a) NQE = 0.25 
 Runner optimization at one 
operation point 
Runner optimization at three 
operation points 
Number of generation 50 30 
Population of individual 58 58 
Probability of crossover 0.70 0.70 
Probability of mutation 0.05 0.05 
 
(b) NQE = 0.14 
 Runner optimization at one 
operation point 
Number of generation 50 
Population of individual 58 
Probability of crossover 0.70 









(a) Pt loss-r 
 
(b) Pt loss-r + Pt loss-d 
 









































       
 
 


























(a) 115% discharge 
 
 
(b) 100% discharge 
 
 
(c) 60% discharge 
 












































   
(b) 80% discharge vs. 100% discharge 
 






































Loss rate at 100% discharge
Pt loss-r + Pt loss-d 
Loss rate at 100% discharge
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(b) Pt loss-r + Pt loss-d 
 
































































































































































































Table 3-4 Design parameters in DOE 
 




Crown side C 
Blade inlet 
angle 
Band side D 
Center E 
Crown side F 
Outlet diameter of runner cone G 




























































































   
 


















































































m of particle 
 X(t) 























































Update particle best 































































      
 
 




















    


















































































































































(1) partial load      
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  (b) Optim
 near design








































DM    ：ランナ出口直径       (m) 
H     ：試験落差         (m) 
nM   ：ランナ回転速度          (s-1) 
g     ：重力加速度          (m/s2) 
148 
 
σM     ：キャビテーション係数  (=NPSH / H)  
⊿H/H ：水圧脈動値           (%)（水圧脈動測定データの rms ） 
nED    :速度係数    ( nM×DM / (H×g)0.5 ) 
aM   :ガイドベーン開度         (%) 
 
4.3 実験装置 
 試験装置概略図を図 4-1 に示す。供試模型水車は比速度 NQE = 0.21 クラス（最高効率点の速度係数





試験は部分負荷側のガイドベーン 3 開度（最高効率点のガイドベーン開度を 100%とし，aM＝78%，
88%，100%）で速度係数 nEDを 0.01 毎に変化させて行った。それぞれの速度係数 nED毎で不安定現象







図 4-2，図 4-3 に，代表的な例としてガイドベーン開度 aM = 88%におけるガイドベーン開度 aMと水
圧脈動値⊿H/H との関係を示す。速度係数 nED = 0.43～0.46 において，不安定現象が発生しており，特
に現象が激しい速度係数 nED= 0.44 および 0.45 では，ケーシングおよびランナ外周部で大きな脈動値の
ピークが見られる。一方，上部ドラフトでは値の上昇傾向は見られるものの，大きな値とはなってい
ない。 
 不安定振動が発生しているキャビテーション係数 σMの範囲としては，最も広い速度係数 nED = 0.44
で 0.15～0.27 であるのに対し，速度係数 nED= 0.45 においては，0.17～0.21 と非常に狭い範囲となって
おり，不安定振動は限られた条件下で発生する特異な現象であることが確認できる。同様の現象は，






 典型的な不安定振動が発生している運転状態として，ガイドベーン開度 aM = 88%, 速度係数 nED = 
0.44 においてキャビテーション係数 σMを変化させながら測定を実施した水圧脈動の波形を図 4-5，図
4-6 に，ホワールの様子を図 4-7 に示す。この運転点では，キャビテーション係数 σMが十分に大きい
状態（σM = 0.50）でも比較的太いホワールが螺旋状に回転しており，その影響による脈動が上部ドラフ
ト（CH4,CH5）に見られる。この脈動の周波数は 5Hz 程度であり，ランナの回転数（17.6s-1）のほぼ 
1/4～1/3 程度の周波数である。一方で，その他の測定位置（ケーシング，ランナ外周部，エルボ）にお
いては目立った脈動は確認できない。ところが，キャビテーション係数 σM = 0.30 とすると，ケーシン
グ（CH1）やランナ外周部（CH2,3）に高周波の水圧脈動が発生し，同様の波形は上部ドラフトなど他
の測定位置でも確認できホワールの形状は扁平になっている。キャビテーション係数 σM が 0.25 から
0.24 で振幅はほぼ最大となり，体感的にも装置全体を揺らすような振動が連続的に発生しており，こ
の付近が不安定現象のピークと考えられる。 
 キャビテーション係数 σMを更に小さくし 0.22～0.17 とすると脈動の振幅は一定では無く，うなりの
ような現象となっていることが確認でき，σM = 0.24，0.25 付近とはやや様相が異なってくる。σM ＝ 0.16
まで下げると急激に高周波の成分が小さくなり，σM = 0.10 ではほとんど確認できなくなる。このとき
のホワールの状態は太く，輪郭がかなり不明確になっている。 
 
4.4.3 FFT 周波数分析結果 
 不安定振動の分析として，脈動波形と同様，ガイドベーン開度 aM = 88%, 速度係数 nED = 0.44 の運転
点について FFT による周波数分析を行った結果を図 4-8～図 4-13 に示す。図は上から下へキャビテー
ション係数 σMを 0.27 から 0.17 まで細かく変化させながら計測した結果である。ケーシングおよびラ
ンナ外周部では，キャビテーション係数 σM= 0.27 で 40Hz 付近にピークが立ち始めており，現象の発生
が示唆されているものの水圧脈動値（図 4-3）としてはまだ現れていない。キャビテーション係数 σM
を 0.25 から 0.24 に下げると，振幅の急激な増加に加えて非常にシャープな波形に変化する（卓越周期
は 39.8Hｚ）。キャビテーション係数 σM= 0.22 になると波形が崩れるとともにピークの位置が 33～35Hz
付近の低周波数側に移動し，65～70Hz にもピークがはっきりしない波形が見られる。この振幅と卓越
周期の低下は，キャビテーション係数 σMを更に下げた場合でも確認でき，σM= 0.15 付近まで下げると
ほぼピークは見られなくなる。同様の結果がエルボ下部およびエルボ横 1，エルボ横 2 にも見られ，キ
ャビテーション係数 σM= 0.24 で 39.4Hz 付近に小さなピークが立ち σMの低下に伴う変化も良く似てい
るが，ピーク値が明らかに小さい。上部ドラフト 1，上部ドラフト 2 については，キャビテーション係
数 σMが大きい σM= 0.27 の時には，ホワールの回転周期のピークである 5Hz 付近にシャープなピークが




殆ど見られなくなるキャビテーション係数 σM= 0.10 でも複数のピークが残ったままとなる。 
 
4.4.4 ホワールの挙動 










置で最もピーク値が高い周波数を調査した。代表的なものとしてガイドベーン開度 aM = 88%における
試験結果を図 4-15 に示す。図より，通常は上部ドラフトでホワール回転周波数（5Hz 付近）が卓越し
ているが，不安定振動が発生している運転点では，卓越周波数が 17 ~ 45Hz となり，卓越周波数が明ら
かに高くなっている。また，バラつきが見られるものの，キャビテーション係数 σMが小さくなるほど
卓越周波数が低くなり，また速度係数 nEDが大きいほど卓越周波数が低くなる傾向にあることが確認で



















5) ホワール軸心周りの回転周波数は卓越周波数の約半分（ガイドベーン開度 aM =88%，速度係数
nED=0.44，キャビテーション係数 σM=0.24 で約 20Hz）である。 
6) 振動発生時は，ホワールが拡大管の上壁面を激しく叩く。 
これらの内容より不安定振動は，いくつかの条件が重なってホワールが拡大管内まで伸びるほど成
長し，また，ホワール軸心の回転周期 f と何らかのホワールの挙動の周期 f’とが共振した時に発生する
ものと推察される。このときホワールが扁平になっており，図 4-17 に示すように，ホワールが 1 回転
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Fig. 4-17 Schematic view of instability vibration 
 
Frequency f 
Oval shape cross section of whirl 
Whirl knocks the wall surface twice in 1 round  
Wall of draft tube 
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第 1 章では，本研究の背景と目的，論文構成及び本論文各章の要約について述べた。 
 
第 2 章では，高落差向けポンプ水車へのスプリッタランナの適用可能性の評価を実施した。ポンプ
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